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УДК 621.87.068-675 

СИНТЕЗ КОМБИНИРОВАННЫХ ЗУБЧАТО-РЫЧАЖНЫХ 

ДИФФЕРЕНЦИАЛЬНЫХ ПЕРЕДАТОЧНЫХ МЕХАНИЗМОВ 

Абдукаримов А., Рахмонов X.Н 

Институт механики и сейсмостойкости сооружений имени М.Т.Уразбаева АН РУз, Ташкент, Узбекистан 

E-mail: aabdusalam54@gmail, comxushnudbekraxmonov1994@gmail.com 

Аннотация. Работа относится к разработке метода синтеза комбинированных зубчато-рычажных 

дифференциальных передаточных механизмов (КЗРДПМ). Метод показан на примере одной модификации КЗРДПМ. 

Рассматривается комбинированный зубчато-рычажный передаточный механизм дифференциального типа, который 
состоит из зубчато рычажных и цепных частей. Рычажный контур рассматриваемого КЗРДПМ состоит из 

рычажного четырехзвенника или кривашипно-ползунного механизма. Такой передаточный механизм может быть 

применен в технологических машинах с переменным межосевым расстоянием рабочих валов с большими диаметрами. 

Валковые машины с переменным межосевым расстоянием рабочих валов широко применяются в таких отраслях 
промышленности, как горнодобывающая, сельскохозяйственная, кожевенная, металлургическая и др. Эти валковые 

машины имеют разнообразные передаточные механизмы между рабочими валами. Эти механизмы используется для 

передачи вращательного движения с одного рабочего вала на другой рабочий вал. Геометрическая часть синтеза 

механизма выполнена с учетом минимальных и максимальных межосевых расстояний в момент выполнения 
технологического процесса и в момент ремонтно-профилактических работ. Кинематическая и динамическая части 

синтеза механизма выполнены в зависимости от передаваемого крутящего момента КЗРДПМ с учетом динамических 

факторов, таких как углы давления между звеньями рычажного контура КЗРДПМ. 

Ключевые слова: синтез, комбинированный, зубчато-рычажный, механизм, угол давления, дифференциал, 
рабочий вал. 

Введение В различных отраслях промышленности очень широко применяются 

валковые машины. Существует много валковых технологических машин, у которых во 

время выполнения технологического процесса межосевое расстояние рабочих валов 

меняется. Межвалковый передаточный механизм таких валковых машин, передающий 

крутящий момент от одного рабочего вала к другому рабочему валу должен обеспечить 

некоторые условия, предъявляемые к передаточному механизму. Например, зубчатый и 

дифференциальный зубчато-рычажный механизмы передачи машины для обработки 

стеблей луба и кенафа [1], дифференциальный зубчато-рычажный механизм передачи, 

применяемый в уборочном аппарате вертикально шпиндельной хлопкоуборочной машины, 

зубчатый механизм передачи, применяемый в горизонтальной отжимной машине ВОПМ-

1800-К, зубчато-рычажный дифференциальный механизм передачи, применяемый в 

тянульно-мягчильной машине ТМПХ-1800-К, цепной механизм передачи отжимной 

машины Чешской фирмы “Свит” [2] и др. предназначены для передачи крутящего момента 

с одного рабочего вала на другой рабочий вал с постоянным передаточным числом; они 

обеспечивают постоянство передаточного отношения только при постоянном межосевом 

расстоянии рабочих валов, а в момент изменения межосевого расстояния рабочих валов, 

передаточное отношение механизма меняется, что приводит к нарушению выполнения 

агротехнических и технологических требований, предъявляемых к этим машинам. Такие 

нарушения, в конечном счете приводят к ухудшению качества обрабатываемого материала, 

иногда к их порче, а также к снижению производительности и уменьшению долговечности 

машин [1]. Таких примеров можно привести много. Такие недостатки в проектировании 

допущены из-за недостаточной исследованности валковых технологических машин с 

переменным межосевым расстоянием рабочих валов в целом и их исполнительных 

механизмов, в частности, межвалковых передаточных механизмов. Причиной 

недостаточности исследований является отсутствие методов структурного, 

кинематического, динамического анализа и синтеза этих передаточных механизмов. Эту 

проблему в валковых технологических машинах можно решить с помощью применения 

ЗРДПМ и разработкой методов их анализа и синтеза. Нами созданы комбинированный 

зубчато-рычажный дифференциальный передаточный механизм и его модификации и 

получены патенты на изобретение и полезные модели [3, 4]. Также разработаны методы их 

структурного, кинематического, динамического анализа [5]. В данной статье описан метод 
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синтеза созданного нами КЗРДПМ. С помощью этого метода предотвращаюся 

вышеуказанные недостатки в проектировании некоторых валковых технологических 

машин. Разработанный нами передаточный механизм является комбинированным зубчато-

рычажным передаточным механизмом дифференциального типа. В технике зубчато-

рычажные механизмы известны очень давно. Однако только в последние годы учеными 

выявлены некоторые замечательные свойства этих механизмов. Выявленные свойства 

позволяют считать их одними из наиболее перспективных механизмов для создания 

современных машин и приборов [6]. 

Нами рассматривается комбинированный зубчато-рычажный дифференциальный 

передаточный механизм, у которого вращательное движение входного звена 

преобразовывается во вращательное движение в обратном направлении. Создание новых 

комбинированных зубчато-рычажных дифференциальных передаточных механизмов для 

валковых машин с переменным межосевым расстоянием рабочих валов различных 

конструкций, разработка методов синтеза вновь созданных механизмов для схем валковых 

машин с дугообразным и прямолинейным движением центров вращения ведомого колеса, 

а также создание классификации валковых машин и передаточных механизмов 

применительно к этим валковым машинам, является предметом нашего исследования в 

будущем. 

Постановка задачи. Разработка относится к машиностроительной промышленности 

и может быть применена в технологических валковых машинах с переменным межосевым 

расстоянием рабочих валов с большими диаметрами и в технологических валковых 

машинах с большим изменением межосевого расстояния рабочих валов. Схемы 

разработанного комбинированного дифференциального передаточного механизма, 

предназначенного для передачи вращательного движения с одного рабочего вала на другой 

рабочий вал технологической машины с большими диаметрами рабочих валов и в 

технологических валковых машинах с большим изменением межосевого расстояния 

рабочих валов показаны на рис. 1 и 2. 
  

Рис.1. Схемы комбинированного диффе-

ренциального передаточного механизма 

(вид сбоку) 

Рис.2. Схемы комбинированного дифференциаль-

ного передаточного механизма 
 

Предлагаемый дифференциальный передаточный механизм состоит из следующих 

звеньев: станины (неподвижное звено) 0; ведущего рабочего вала 1; ведомого рабочего вала 

2; ведущего зубчатого колеса 3; ведомого зубчатого колеса 4; ведущей звездочки 5; ведомой 

звездочки 6; бесконечной цепи 7; рычагов 8, 9, 10 и 11. Предлагаемый дифференциальный 
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передаточный механизм работает следуюшим образом: крутящий момент от ведущего 

рабочего вала 1 на ведомый рабочий вал 2 передается посредством ведущего зубчатого 

колеса 3; ведомого зубчатого колеса 4; ведущей звездочки 5; бесконечной цепи 7; ведомой 

звездочки 6. Когда между ведущим рабочим валом 1 и ведомым рабочим валом 2 попадает 

обрабатываемый материал с переменной толщиной, меняется межосевое расстояние О1О3 

(рис. 2). При этом оси О2 и О3 меняют свои положения, ось О2 перемещается вокруг оси О1, 

а ось О3 перемещается вертикально по линии, проходящей через точки О1О3. Рычаг 8 

обеспечивает постоянство межосевого расстояния О1О2 ведущего зубчатого колеса 3 и 

ведомого зубчатого колеса 4, шарнирно связав оси этих зубчатых колес. Рычаг 9 

обеспечивает постоянство межосевого расстояния О2О3 ведущей звездочки 5 и ведомой 

звездочки 6, шарнирно связав оси этих звездочек. Бесконечная цепь 7 передает крутящий 

момент от ведущей звездочки 5 к ведомой звездочке 6. Ведомая звездочка 6, жестко 

закрепленная к выходному концу ведомого рабочего вала 2, передает крутящий момент 

этому рабочему валу. Рычаги 10 и 11 шарнирно связывают ось ведомого рабочего вала 2 и 

ведомой звездочки 6 (О3) со станиной (0). 

Синтез механизма. На рис. 3. приведена расчетная схема синтеза разработанного 

нами комбинированного зубчато-рычажного дифференциального передаточного 

механизма. На рис. 4. приведена расчетная схема синтеза рычажного контура этого 

механизма. Из ранее выполненного нами кинематического и динамического анализа 

рассматриваемого передаточного механизма для двухвалкового модуля с прямолинейным 

перемещением центра вращения верхнего рабочего вала видно, что для выполнения 

главного условия при проектировании двухвалкового модуля с одинаковыми диаметрами 

рабочих валков, необходимо следующее: 

 

 

Рис. 3. Расчётная схема синтеза зубчато-рычажного передаточного 

механизма рычажным контуром. 0–стойка, 1, 2–рабочие валы 3, 4, 5– 
рычаги, 6,7 – зубчатые колеса, 8, 9 – звёздочки, 10 – цепь 

Рис. 4. Расчётная схема синтеза рычажного 

контура передаточного механизма 
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1. Зубчатая часть КЗРДПМ должна состоять из пары зубчатых колес, если зубчатые 

колеса имеют внешние зацепления. 2. Число зубьев зубчатых колес может быть 

одинаковым или неодинаковым. 3. Рычажный контур зубчато-рычажного механизма 

должен быть коромыслово-ползунным механизмом. 4. Коромыслово-ползунная часть 

механизма должна быть аксиальной. 5. Механизм должен обеспечивать изменение 

межосевого расстояния рабочих валов при выполнении технологического процесса на 

величину W1, а при ремонтно-профилактической работе валковой машины на величину W2. 

6. Передаточное отношение цепной части КЗРДПМа должно быть обратно 

пропорционально зубчатой части механизма, если диаметры рабочих валов между собой 

равны. 7. Во время выполнения технологического процесса углы давления между 

рычажными звеньями должны быть меньше допустимых. 8. Диаметры окружностей вер-

шин зубьев ведущего зубчатого колеса и ведомой звездочки должны быть меньше мини-

мального диаметра рабочих валов на гарантийный зазор между вершинами зубьев ведущего 

зубчатого колеса и ведомой звездочки. 

Предположим, что необходимо спроектировать валковую машину с диаметрами 

рабочих валов Dв1 и Dв2 с изменением межосевого расстояния в процессе работы на 

величину W1, в процессе ремонтно-профилактических работ на величину W2. На основании 

выше приведенных условий можно записать: 

21 ввв DDD  ,      (1) 

1max. WDAD вp  ,      (2) 

вp DAD min. ,       (3) 

2max. WDAD вn  ,     (4) 

вn DAD min. ,      (5) 

1 2a a aD D D  ,       (6) 

a вD D  .       (7) 

где Dв1 и Dв2 - диаметры ведущего и ведомого рабочих валов, соответственно; ADp.max и 

ADp.min - максимальное и минимальное межосевые расстояния рабочих валов при 

выполнении технологического процесса; ADn.max и ADn.min - максимальное и минимальное 

межосевые расстояния рабочих валов при ремонтно-профилактических работах; Da1 и Da2 - 

диаметры окружностей вершин зубьев ведущего зубчатого колеса и ведомой звездочки; Δ 

- гарантийный зазор между вершинами зубьев ведущего зубчатого колеса и ведомой 

звездочки. 

Ориентир на вершины зубьев ведущего зубчатого колеса и ведомой звездочки в 

начале проектирования продиктован тем, что при изменении межосевого расстояния 

рабочих валов рычаги, поддерживающие промежуточные колеса и звездочки, испытывают 

нагрузку от силы инерции, зависящий от массы и ускорения центров вращения этого 

зубчатого колеса и звездочки. Поэтому при большом ускорении изменения межосевого 

расстояния целесообразно геометрические параметры ведущего зубчатого колеса и 

ведомой звездочки принять максимальными, а диаметры промежуточных зубчатых колес 

звездочки минимальными. Исходя из наибольшего момента, передаваемого зубчатыми 

колесами, определяем предварительное межосевое расстояние зубчатых колес (ap), 

предварительную ширину зубчатых колес (вp) и предварительный модуль зуба (mp). Так как 

у нас в условиях даны диаметры вершин зубьев ведущего зубчатого колеса и ведомой 

звездочки, то мы можем определить предварительный делительный диаметр этих зубчатых 

колес. Передаточное число u определяют при разбивке общего передаточного отношения 

по ступеням. В нашем случае, u = 1. Коэффициент ширины (ψa) выбирают по условиям, 

указанным в [7]. 
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Предварительное межосевое расстояние [9] равно: 

 

'2

3( 1)
H

TK aa u
p u

a
 

 
      

,    (8) 

где К=315 для прямозубых передач; [σH] - допускаемое контактное напряжение; '

aT - 

расчетный момент; '''
HНДмахHHEp КKTRTT  ; Tmax - наибольший момент нормально 

протекающего технологического процесса, открытые цилиндрические передачи 

применяют там, где скорость зубчатого колеса менее 1 м/c. 

Открытые цилиндрические передачи конструируют узкими колёсами с 

коэффициентом ширины ψa =0.1-0.2. Коэффициенты долговечности KНД и KFД берут 

равными единице. Знак ”+“ применяют для внешнего зацепления, знак ”-“ для внутреннего 

зацепления [9]. 

Тогда формула (8) примет следующий вид: 

 
3

'2

2

315
2 a

H
p

T
a 











,       (9) 

при этом коэффициенты распределения нагрузки НK  и динамичности НДK , входящие в 

формулу (8), считают равными единице. 

Одной из особенностей расчета открытых зубчатых передач является их интенсивное 

изнашивание. Поэтому их изготавливают из нормализованных или улучшенных сталей. 

Износ открытых передач обычно допускается до 25% от первоначальной толщины, считая 

по делительной окружности. Прочность на изгиб при этом снижается вдвое [8]. Поэтому 

допускаемое напряжение уменьшается вдвое, следовательно, формула (9) примет вид [9]: 
2

3 33
2 315

2 2 7.3 3.88
165 2

мах
p мах мах

T
а T T

 
       

 
.   (10) 

Следовательно, допускаемое контактное напряжение [σH] определяется из [9]: 

   
F

S

F
FH


lim


   ,     (11) 

где [σH] – допускаемое напряжение на изгиб; [ 
limF ] – предел длительной выносливости 

лимитирующего зубчатого колеса, SF – коэффициент запаса прочности. 

Если коэффициент долговечности 1HAK , то лимитирующим зубчатым колесом 

является ведомое зубчатое колесо. 

При реверсивной работе допускаемое напряжение умножают на 0.8. Для стали 40, с 

термической обработкой нормализацией принимаем: твердость (НВ 180 - 350) НВ=200, 

lim 1.8F HB  ; SF =1.75 [10]. 

Тогда получим 

3602008,1lim 
F МПа      

  lim 0,8 360 0,8
165

1,75

F
H

FS




 
    МПа     

388,33
2

2

165

3152
2

мах
Tмах

T

p
а 







 
 .    (12) 

Так как у нас в условиях даны диаметры вершин зубьев ведомого и ведущего зубчатых 

колес, то мы можем определить предварительный делительный диаметр этих зубчатых 
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колес [9]: 

  pвp mDd 2 ,      (13) 

также можем определить предварительное число зубьев 

p
m

p
d

p
Z  ,       (14) 

Число зубьев Zp округляем до целого числа Z в сторону уменьшения и определяем 
предварительный модуль зуба 

Z

d
m

p
p  ,       (15) 

Далее определяем окончательный делительный диаметр 

mZd  ,       (16) 

окончательный диаметр вершин зубьев и окончательный гарантийный зазор 

mdDa 2        (17) 

aDDв  .       (18) 

Рассмотрим рычажные контуры зубчато-рычажного механизма. 

При проектировании механизма нужно учитывать весьма важный параметр, 

характеризующий условие передачи сил и работоспособность механизма, такой как угол 

давления v. Максимальная величина угла давления не должна превышать допустимое 

значение, то есть vmax ≤ [vдоп]. В рассматриваемом механизме (рис.1) рычажная часть 

передаточного механизма состоит из коромыслово-ползунного механизма. В 

кинематической паре С рычажного контура ведущим звеном является рычаг 5, а ведомым 
рычаг 4. При ходе рычага 5 от точки А углом давления в кинематической паре С является 

угол в
54

  (угол между силой 
вP54 , направленной по звену 4 и вектором скорости 

в
CV , 

направленным по ходу звена 5). При ходе рычага 5 к точке А углом давления в 

кинематической паре С является угол н
54  - это угол между силой 

нP54  
н

CV , направленной 

по звену 4 и вектором скорости 
н

CV , направленным по ходу звена 5. Между звеньями 4 и 3 

в кинематической паре В углы давления соответственно будут в
43

  и н
43 .  

Из расчетной схемы видно, что: 

545454 vvv нв        (14) 

434343 vvv нв        (15) 

54vABC         (16) 

nCAB  90       (17) 

43
90 vCBA        (18) 

     1809090 4354 vv n .   (19) 

Откуда можно определить зависимости углов давления от угла положения механизма  

4354 vvn  .      (20) 

Из формул (20) видно, при одном и том же угле положения механизма (φn), 

увеличение угла давления в одной кинематической паре приведет к уменьшению углов 

давления в другой кинематической паре. Уменьшение угла давления между рычагами 5 и 4 

( н
54 ) приведет к увеличению длины рычага 4 или уменьшению длины рычага 3. Поскольку, 

во время выполнения технологического процесса в КЗРДПМ, звено 3 работает как 
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коромысло с изменением угла положения, близким к 90 градусам, то возможны три частных 

случая по отношению длины звеньев механизма:  

1-ый случай, длина звена 4 больше, чем длина звена 3  

34 LL         (21) 

2-ой случай, длина звена 4 равна длине звена 3 

34 LL         (22) 

3-ий случай, длина звена 4 меньше, чем длина звена 3 

34 LL         (23) 

Рассмотрим случай 1. Из треугольника АВС можно записать 

 54sin sin 90 n

AB BC

v 



,     (24) 

где 

6 7 6 7
3 2 2 2

A
d d d d

B L


        (25) 

4BC L .       (26) 

Следовательно, 

3
54

4

arcsin cos n

L
v

L


 
 
 

  .    (27) 

Анализ формулы (27) показывает, что при φn =0°cos φn = 1L3/L4<1v54<45°. 

При φn =90° cos φn = 0  L3/L4<1 v54 >0. 

Из треугольника АВС также можно записать 

   43sin 90 sin 90 n

AC BC

v 


 
    (28) 

   43cos cos n

AC BC

v 
 ,     (29) 

отсюда 

 
 

43

cos
cos nAC

v
BC


 ,     (30) 

следовательно 

43 arccos cos n

AC
v

BC


 
  

 
 .    (31) 

Анализ формулы (31) показывает, что при φn =0°, AC>BC, cos φn = 1, v43 < 45°. 

При φn =90°, AC>BC, cos φn = 0, v43 < 49°. Из формул (27) и (31) видно, что угол 

давления в кинематической паре C(v54) меняется от 0 до некоторого значения, но не более 

90°. А угол давления в кинематической паре В (v43) меняется от менее чем 45° до 90°. 

Рассмотрим случай 2 с учетом L4 = L3. Анализируя треугольник АВС, можно 

констатировать, что угол давления в кинематической паре C(v54) меняется от 0° до 90°. Угол 
давления в кинематической паре В (v43) меняется от 0° до 90°. 

Рассмотрим случай 3 с учетом L4 < L3. Анализируя треугольник ΔABC можно 

констатировать, что угол давления в кинематической паре C(v54) меняется от 0° до 90°. А 

угол давления в кинематической паре В (v43) меняется от менее чем 45° до 90°. 

Исходя из назначения механизма, 1-ый случай является более рациональным, так как 

именно в этом случае возможно обеспечить значительное изменение межосевого рсстояния 

рабочих валов и применение рабочих валов с большими диаметрами без увеличения 

геометрических параметров и силы инерции зубчатых звеньев, а также не превышая 
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допустимых углов давления между рычагами рычажного контура КЗРДПМ. В расчетах при 

проектировании, для механизмов только с вращательными кинематическими парами 

принимают [v]=45°–60°, при наличии поступательных кинематических пар [v]=30°–45°, 

следовательно, 

 54 45 60   ,     (32) 

 43 30 45   .     (33) 

Формулы (27) и (31) удовлетворяют условиям (32) и (33) при φn=45°–30°. 

 
Pис.5. Графики изменения углов давления v54, v43 в зависимости от угла положения механизма φn 

На рис. 5 показаны графики изменения углов давления рычажных звеньев механизма 

v54 и v43, в зависимости от угла положения рычажных звеньев механизма φn. Действительное 

изменение угла положения рычажных звеньев механизма в рабочем процессе (φд) должно 

быть меньше 15°(45°–30°). Надо отметить, что величины допустимых углов давления 

рычажных звеньев [v54] = v54 могут быть в интервале от (–45°)÷(–30°) до (+30°)÷(+45°), что 

соответствует углу положения механизма от 31.8° до 48° по формуле (20). При изменении 

угла положения механизма от 0° до 90°, углы давления в кинематической паре B меняются 

от -90° до +90° при L4 > L3, а при L4 = L3 углы давления в кинематической паре B меняются 

от менее чем -45 до +90. В первом случае при значении угла АВС=90°, углы давления в 

кинематической паре B равняются нулю (v43=0). Кроме того, в первом случае (L4 > L3) при 

определенных параметрах L3 и L4  при угле АВС =90°, угол давления между рычагами 5 и 

4 (v54) равняется углу положения механизма (φn), то есть φn=v43. Рассмотрим треугольник 

ΔABC  при угле АВС=90°. 

Из треугольника ΔABCвидно, что 

  5490 90 180n v     .    (34) 

54n v  .     (35) 
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Также с учетом 

3
54

4

L
tgv

L
  .     (36) 

Угол давления равен: 

3
54

4

L
v arctg

L

 
 
 

 .     (37) 

Таким образом, оптимальными геометрическими параметрами КЗРДПМ, 

учитывающими предъявленные технологические требования к проектируемой машине и 

обеспечивающими требуемое изменение межосевого росстояния рабочих валов и 

работающеми в пределах допустимых углов давлениях, являются геометрические 

параметры, определенные следующим образом. Приступим к определению делительного 

радиуса (rn) промежуточного зубчатого колеса при угле положения механизма φn = 45° и 

величине минимального угла положения механизма (φn.min), удовлетворяющих условию 

изменения межосевого расстояния в рабочем положении (W1). Из расчетной схемы (рис. 3) 

можно записать 

     6 7 .max 4.min
cos 90 cosnp

AD r r L ABC       (38) 

     6 7 .min 4.max
cos 90 cosnp

AD r r L ABC       (39) 

6 7.minp
rAD r    (40) 

1.max .minp p
WAD AD  , (41) 

где r - делительные радиусы ведущего и ведомого зубчатых колес и ведомой звездочки, 

соответственно. Из формулы (38) при учете формул (39), (40), (41) получим 

6 6

7

2

2 2n

d r
r r


 


, (42) 

где rn - делительный радиус промежуточного зубчатого колеса, обеспечивающий 

Da+Δ=ADp.min при угле положения механизма φn = 45°. Вычитая из формулы (39) формулу 

(38) и учитывая формулы (41) и (42), можно записать 

1 2

.min 2 2p

D D
AD    .     (43) 

Подставив в формулу (43) заданную величину W1 и величину d из формулы (16), 

определяем φn.min. Если φn.min ≥ [φn.min =30°], то произведем дальнейший расчет, если φn.min < 
[φn.min =30°], то, увеличивая Zn на один зуб, заново определяем φn.min, так до удовлетворения 

условия φn.min ≥ [φn.min =30°]. 
После удовлетворения условия, приняв полученное значение Zn, определяем 

окончательный делительный диаметр промежуточного зубчатого колеса 

nnd Z m  . (44) 

Далее определяем длины рычагов и максимальную величину межвалкового 

расстояния 

3 2
nd d

L 


, (45) 

1 2

.max 22 2n

D D
AD W   , (46) 

2 2 nW d d D   . (47) 

Межосевое расстояние передачи роликовыми цепями: 
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Оптимальное значение [9] 

 30 50 40 15,875 635а t      мм    (48) 

 
Рис.6. Цепная передача 

 

Максимальное значение amax = 80·t = 80·15.875 = 1270 мм. 

Минимальное значение amin = 0.6 (De1+ De2) +30÷50=0.6(81+151)+40=180 мм. 

Здесь De1 и De2 - диаметры наружной окружности звёздочек. По ГОСТ 592-81 

e

0.31 0.31
D 40(0.7 5.09 207.6

0.49
zt K K



 
       

 
,  (49) 

где К – коэффициент высоты зуба, зависящий от числа зубьев звездочки; для приводных 

роликовых цепей К=0.7. Кz – коэффициент числа зубьев; Kz = ctg (180°/z); λ- геометрическая 

характеристика зацепления; λ=t/Dц; Dц - диаметр элемента зацепления цепи для роликовых 

цепей; Dц = d1. 

Число звеньев цепи определяется формулой 
2 2(2.2)

2 0.5 2 635 0.5 46 1293
635

t t c

t

L
L a z

t a


           мм,  (50) 

где at=a/t. 

Полученное при расчете значение Lt надо округлить до целого числа (желательно 

четного, чтобы избежать установки переходного соединительного звена). 

После округления числа звеньев определяем межосевое расстояние, выраженное в 

шагах: 

 
2 2

0

2 2

0,25 0,5 0,5 8

0,25 (1293 0,5 46 (1293 0,5 46) 8 (2,2) ) 635

t t c ta L z L z       
  

        

.  (51) 

Итак, расчетное межосевое расстояние, мм, at=att. Холостая ветвь цепи должна сво-

бодно провисать примерно на 0.01а, для этого при монтаже передачи надо предусмотреть 

возможность уменьшения межосевого расстояния на 0.005а [9]. 

Средняя скорость цепи, м/c 

1 1
3

15.87516 25
0.106

600006010

n z t


 
 

 м/с, 

где t - в мм; n1 - в об/мин. 

Так как с увеличением скорости цепи возрастают динамические нагрузкаи (примерно 

прoпорционально квадрату скорости) и ускоряется износ шарниров (примерно 

прoпорционально кубу скорости), то в приводах общего назначения нормальной точности 

скорость ограничивается v ≤ 10 м/с. 

Соответственно этому ограничению может быть определена рекомендуемая 

предельная частота вращения малой звездочки [n1] об/мин. 
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На основании опытных данных [8] в предварительных расчетах можно принимать 

(при z1 ≥ 15) [n1] ≤ 15·103/t, где t в мм. 

По тем же соображениям рекомендуется ограничивать число ударов w цепи в секунду 

при набегании ее на зубья звездочек и сбегания с них [9]. 

1 14 4 2516
0.02

60 60 1293t

n z
w

L

 
  

  ,     (52) 

оно не должно превышать допускаемого значения [9] 

1508
w c

t


     

Долговечность цепи, в основном, зависит от среднего давления в шарнирах [9] 

107.9 4.7
17.3

29.29

t эF K
p

A


   ,     (53) 

где Ft - окружное усилие, Н; Kэ - коэффициент, учитывающий конкретные условия монтажа 

и эксплуатации цепной передачи; A - проекция опорной поверхности шарнира скольжения 

на плоскость, проходящую через его ось, мм2. 

По нормам DIN 8195 для цепей типа ПР нормальной точности при расчетной долго-

вечности 100000 ч допускаемые значения [p] в зависимости v, м/c, таковы[9]: 

v, м/c         0.1 0.4 1.0 2.0 4.0 6.0 8.0 10 

[p] Мпа       32 28 25 21 17 14 12 10. 

Формула (53) служит для проверочного расчета намеченной цепи - для нее опреде-

ляют величину А и вычисляют Kэ и затем сравнивают полученное значение р с 

допускаемым, если условие р ≤ [p] соблюдено, то цепь пригодна, в противном случае сле-

дует проверить другой вариант цепи, например, если в исходном варианте была предусмот-

рена цепь типа ПРЛ, то можно проверить цепи ПР или 2ПР, взять цепь с большим шагом 

или увеличить z1 [9]. 

( 2 )BHA d B s  , 

где d - диаметр валика, мм, ВВН - расстояние между пластинами внутреннего звена, s – 

толщина пластины. Можно также вычислять А в зависимости от шага цепи: для цепи ПРЛ 

и ПР A =0.28 t2, за исключением цепи ПР 15.875-22.7, у которой A =0.22 t2 и цепей ПР 9.525- 

9.1 и ПР 12.7-, у которых A =0.31 t2. 

Коэффициент Kэ  представляет собой произведение шести множителей [9]: 

1 2 3 4 5 6 3 0.8 1.3 1 1.5 1 4.7эК k k k k k k         .   (54) 

Коэффициент k1 учитывает характер изменения нагрузки: при нагрузках, близких к 

постоянной, без резких колебаний, принимают k1 = 1. Если в процессе эксплуатации 

нагрузка резко меняется, что сопровождается ударами, то k1 = 3. 

Коэффициент k2 учитывает влияние межосевого расстояния: при at=30÷60 принимают 

k2 = 1; при at=≥60 значение k2 = 0.8 [9]. 

Коэффициент k3 зависит от угла наклона передачи к горизонту: если он меньше 60°, 

то k3=1; при вертикальном расположении k3=1.3, для передач с автоматическим 

регулированием натяжения цепи k3=1 при любом угле наклона [9]. 

Коэффициент k4 учитывает способ регулирования натяжения: если оно осуществля-

ется автоматически, то k4 = 1, при приодическом регулировании k4 = 1.25 [9]. 

Коэффициент k5 учитывает влияние способа смазывания цепной передачи: при непре-

рывной смазке k5=0.8÷1.0; при капельной k5=1.2; при периодической k5=1.5 [9]. 

Коэффициент k6 принимают в диапазоне от 1 (при одно–сменной работе) до 1.5 (при 

трехсменной работе) [9]. 

Для проектировочного расчета цепной передачи формулу (53) преобразуют, принимая 

A=0.28 t2, F=2T1/dδ1, где T1 - вращающий момент, Н*мм, dδ1=z1t/π. После соответствующих 
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перестановок получаем формулу для определения шага однорядной цепи типа ПРЛ или ПР 

[9]. 

 
1 33

1

108.5 4.7
2.8 2.8 3.5

16 15.875

эT K
t

z p


  


 .   (55) 

Вычисленный по этой формуле шаг t округляют до ближайшего значения его по стан-

дарту, уточняя А. 

Рассчитанную по формуле (2) цепь проверяют на прочность, определяя коэффициент 

запаса прочности [9]: 

1

60000
41.2

1414 25.98 16.2

B

ц f

F
S

Fk F F
  

   
,   (56) 

коэффициент S должен быть не меньше нормативного [s] значения, которое надо выразить 

в Н. Ft - окружная сила, Н; k1 - коэффициент, учитывающий изменение нагрузки; его значе-

ние дано выше, в пояснении к формуле (54); Fц=mv2 - нагрузка от центробежных сил (m - 

масса 1 м цепи, кг; v – скорость цепи); Ff  - сила от провисания цепи, Н [9]: 

9.81 9.81 1 2.6 635 16.2f fF k ma      ,   (57) 

здесь коэффициент kf=1 при вертикальном расположении передачи и kf=6 при 

горизонтальном. 

Типы цепей и их параметры установлены стандартами [9]. 

Типы приводных роликовых и втулочных цепей стандартизованы по ГОСТ 13568 - 

75. 

ПРЛ – роликовые легкой серии, ПР – роликовые нормальной серии,  ПРД – роликовые 

длиннозвенные, ПВ – втулочные, ПРИ – роликовые с изогнутыми пластинами 

Цепи ПР выпускают однорядные, 2ПР двухрядные, 3ПР трехрядные, 4ПР четырех-

рядные. 

 
Рис.7. Роликовая цепь ГОСТ-13568-75 

Принимаем роликовую 2ПР двухрядную цепь нормальной серии. 

По ГОСТ 13568 – принимаем: 

Шаг цепи t=12.7. Ширина ролика ВВН=7.75. Диаметр втулки d=4.45. Диаметр ролика 

d=8.5. h=11.8. b =35. b1 =11. A=13.92. Разрушающая нагрузка 31.8 кН. Масса 1 м цепи 1.4 

кг. 

Заключение. Разработан метод синтеза комбинированного зубчато-рычажного 

дифференциального передаточного механизма применительно к двухвалковым машинам с 

переменным межосевым расстоянием рабочих валов в случае перемещения центров 

вращения свободного рабочего вала по прямой, проходящей через оси вращения рабочих 

валов. Выведены формулы для определения оптимальных углов положения КЗРДПМ в 

процессе выполнения технологического процесса в зависимости от углов давления в 

кинематических парах рычажного контура механизма. Определены величины углов 

положения механизма, соответствующие допустимым величинам углов давления в 
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кинематических парах. Выведены формулы для определения геометрических параметров 

КЗРДПМ в зависимости от геометрических параметров двухвалковой технологической 

машины и технологических требований к этой машине, которые выражаются величиной 

максимального изменения межвалкового расстояния в момент выполнения 

технологического процесса и в момент выполнения ремонтно-профилактических работ, а 

также в зависимости от передаваемого  крутящего момента зубчатыми колесами с учетом 

динамических факторов, таких как рациональные углы давления рычажных контуров. 

Работа выполнена при поддержке и за счет бюджетных средств Академии наук 

Республики Узбекистан и Института механики и сейсмостойкости сооружений имени 

М.Т.Уразбаева Академии наук Республики Узбекистан. 
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Abdukarimov A., Raxmonov X.N. Kombinatsiyalangan tishli-richagli differensial uzatish mexanizmlarini sintez qilish 

Annotatsiya. Tadqiqot ishida kombinatsiyalashgan tishli-richagli differensial uzatish mexanizmini (KTRDUM) sintez 

qilish usulini ishlab chiqishga bag‘ishlangan. Ushbu metod KTRDUM ning bitta modifikatsiyasi misolida ko‘rsatilgan. ko‘rib 

chiqilayotgan differensial turidagi kombinatsiyalashgan tishli-richagli zanjirli differensial uzatish mexanizmi tishli g‘ildirak, 
richag va zanjirli qismlardan tashkil topgan. Ko‘rib chiqilayotgan KTRDUM ning richagli konturi to‘rt bo‘g‘in yoki krivoship-

polzunli mexanizmdan iborat. Bunday uzatish mexanizmi katta diametrli ishchi vallarining o‘qlararo masofasi o‘zgaruvchan 

bo‘lgan texnologik mashinalarda qo‘llanilishi mumkin. Ishchi vallarining o‘qlararo masofasi o‘zgaruvchan bo‘lgan valli 

mashinalar sanoatning tog‘-kon sanoati, qishloq xo‘jaligi, charm, metallurgiya va boshqa sohalarida keng qo‘llaniladi. Ushbu 
valli mashinalarning ishchi vallar orasida turli xil uzatish mexanizmlariga mavjud. Bu mexanizmlar aylanma harakatni bir ishchi 

valdan ikkinchi ishchi valga uzatishda qo‘llaniladi. Mexanizm sintezining geometrik qismi texnologik jarayonni bajarish paytida 

va ta’mirlash-profilaktika ishlari paytida minimal va maksimal o‘qlararo masofalarni hisobga olgan holda bajarilgan. Mexanizm 

sintezining kinematik va dinamik qismlari KTRDUM uzatadigan burovchi momentga bog‘liq holda, KTRDUM richagli konturi 
richaklari orasidagi bosim burchaklari kabi dinamik omillarni hisobga olgan holda bajarilgan. 

Kalit so‘zlar: sintez, kombinatsiyalashgan, tishli-richagli, mexanizm, bosim burchagi, differensial, ishchi val. 

Abdukarimov A., Rakhmonov Kh.N. Synthesis of combined gear-lever differential transmission mechanisms 

Abstract. This work concerns the development of a method for synthesizing combined gear-lever differential transmission 
mechanisms (CGLTM). The method is demonstrated using a single CGLDTD modification as an example. This paper examines a 

combined gear-lever differential transmission mechanism consisting of gear-lever and chain components. The lever scheme of the 

CGLDTD consists of a four-link lever or a crank-slider mechanism. This transmission mechanism can be used in process machines 

with variable center distances on large-diameter working shafts. Rolling machines with variable center distances are widely used 
in industries such as mining, agriculture, tanneries, metallurgy, and others. These rolling machines have a variety of transmission 

mechanisms between the working shafts. These mechanisms are used to transmit rotary motion from one working shaft to another. 

The geometric design of the mechanism is based on the minimum and maximum center distances during the process and during 
maintenance. The kinematic and dynamic design is based on the torque transmitted by the CGLDTD, taking into account dynamic 

factors such as the pressure angles between the VCDRM lever links. 

 Keywords: synthesis, combined, gear-lever, mechanism, pressure angle, differential, working shaft. 
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